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Динамические особенности 
типовых цистерн при 
движении по кривым 
участкам пути 
Как известно, при движении вагонов по кривым железнодорожного пути вследствие действия центробежной 
поперечной силы при скоростях выше 
равновесной, зависящей от радиуса и воз-
вышения наружного рельса, и действия 
центростремительной силы при скоростях 
ниже равновесной в кривых возникает 
перераспределение вертикальных динами-
ческих сил по сторонам цистерны, а также 
появляются поперечные горизонтальные 
(рамные) силы, обусловленные силовым 
вписыванием тележек в кривую и неров-
ностями пути в поперечной горизонталь-
ной плоскости . Поперечные горизонталь-
ные силы обычно направлены в сторону 
перегруженных колёс, что способствует 
при увеличении вертикальной их нагрузки 
на рельс повышению устойчивости нагру-
женного колеса против вкатывания его 
на головку рельса под воздействием попе-
речных горизонтальных (боковых) сил . 
Однако менее нагруженное второе колесо 
будет обладать такой устойчивостью 
в меньшей степени .
При установке колёсных пар цистерн 
не по радиусу кривой гребни колёс набега-
ют на внутреннюю грань головки рельса 
под некоторым углом, и это приводит 
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Рассмотрен характер взаимодействия 
колёсных пар четырёхосной 
и восьмиосной цистерн с рельсами при 
движении в кривых железнодорожного 
пути. В том числе специфика продольных 
и поперечных упругих связей колёсных 
пар с боковыми рамами тележки. 
Приведены результаты исследований 
динамических показателей (коэффициент 
динамической добавки вертикальных сил 
по обрессоренной массе и поперечная 
рамная сила) цистерн в кривых 
с радиусами 350 и 650 м. Из них следует, 
что восьмиосная конструкция наливного 
вагона по условиям обеспечения 
безопасности движения с точки зрения 
динамики находится на таком же уровне, 
как и четырёхосная, а значит, может без 
ограничения эксплуатироваться на всех 
железных дорогах при одинаковых нормах 
содержания в эксплуатации ходовых 
частей цистерн обоего типа.
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к увеличению поперечной горизонтальной 
силы и износа гребней колёс и внутренней 
грани рельсовой головки . Угол набегания 
гребня колеса на внутреннюю грань голов-
ки зависит от конструктивных особенно-
стей тележки, суммарных зазоров в буксо-
вых узлах в продольном направлении, ко-
торые могут достигать в эксплуатации 
13–15 мм, а также от сил сопротивления 
вписыванию тележки в кривую: чем они 
больше, тем под большим углом набегает 
гребень на грань головки рельса . Расчётами 
и многочисленными динамическими ис-
пытаниями грузовых вагонов установлено, 
что угол такого набегания доходит до 1,5о, 
при котором площадь контакта гребня 
колеса с внутренней гранью головки рель-
са значительно уменьшается, и на ней 
возникают повышенные напряжения 
и возрастает удельный расход энергии тре-
ния на единицу площади контактирования .
Площадь контакта находится в зависи-
мости от связи в горизонтальной плоскости 
боковых рам тележки между собой через 
надрессорную балку и рессорные комплек-
ты с клиновыми фрикционными гасителя-
ми колебаний; от профиля поверхности 
катания колеса, параметров формы поверх-
ности качения головки рельса, которые 
в процессе эксплуатации могут сильно 
изменяться; от соотношения твёрдости 
и других механических характеристик греб-
ней и ободов колёс, головок рельсов, осо-
бенно закалённых; от нерадиальной уста-
новки колёсных пар в кривых; от коэффи-
циента трения между гребнем колеса 
и внутренней гранью головки рельса, ко-
торый у закалённых ободов колёс и головок 
рельсов меньше, чем у незакалённых .
При усилении связи боковых рам те-
лежки между собою уменьшается их 
продольное относительное перемещение 
(забег), что приводит к уменьшению угла 
набегания гребня колеса на головку рель-
са, а, следовательно, и к увеличению 
площади контакта гребня с внутренней 
гранью рельсовой головки . Эта площадь 
способна увеличиваться также при при-
менении в конструкции тележки ради-
ально (по радиусу кривой) устанавлива-
ющихся колёсных пар . К сожалению, 
таких тележек пока нет .
В двухосных тележках четырёхосной 
цистерны и в четырёхосных тележках вось-
миосной цистерны силы сопротивления 
вписыванию тележек в кривую создаются 
в основном фрикционными клиновыми 
гасителями колебаний рессорных комплек-
тов, буксовыми и шкворневыми узлами, 
боковыми скользунами котла цистерны 
и тележки, которые замыкаются с одной 
стороны цистерны при движении по кри-
вой . Расчётами было установлено, что при 
нагрузке колёсной пары на рельсы 240 кН 
момент сил сопротивления повороту те-
лежки в кривой, создаваемый замкнутыми 
скользунами, может достигать 100–
150 кНм, а общее направляющее усилие 
на гребне колеса –  150–160 кН [1] .
Кроме того, силы сопротивления впи-
сыванию тележки в кривые могут увеличи-
ваться при применении постоянно замкну-
тых упруго-фрикционных боковых сколь-
зунов с частичной передачей на них верти-
кальной нагрузки (по 20–25 кН) от кузова . 
Проведенные теоретические и экспери-
ментальные исследования показали: чтобы 
силы сопротивления, вызываемые такими 
скользунами, были невысокие, необходимо 
создавать момент сил трения на них не вы-
ше 10–12 кНм при передаче от кузова ва-
гона вертикальной нагрузки 20–25 кН 
на один скользун . В этом случае боковые 
силы при набегании гребня колеса 
на внутреннюю грань головки рельса 
не превышают 5–10 кН, что вполне до-
пустимо по условиям нормального впи-
сывания тележки в кривые и силового 
взаимодействия между колёсными пара-
ми и рельсами .
Для снижения горизонтальных попе-
речных направляющих усилий на колёсных 
парах вагона при движении его по кривым 
участкам железнодорожного пути следует:
– уменьшать горизонтальную жёсткость 
рельсовых нитей при поперечных упругих 
деформациях головок рельсов и воздейст-
вии на них направляющих усилий от греб-
ня колеса;
– более точно определять нормы 
устройства и содержания возвышения на-
ружного рельса в кривых (учёт сил тяги 
и торможения, дифференцированная 
оценка фактических скоростей движения 
различных типов вагонов и др .);
– сводить к минимуму силы инерции 
и моменты сил инерции в тележке за счёт 
сокращения её необрессоренной массы;
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– оптимизировать значения жёсткости 
горизонтальных поперечных связей буксо-
вых узлов с рамой тележки и тележки с ку-
зовом вагона;
– уменьшать значения начальных мо-
ментов сил сопротивления повороту тележ-
ки относительно кузова вагона, которые 
зависят от значений углов поворота, изно-
сов трущихся поверхностей пятниковых 
узлов и боковых скользунов при их замы-
кании;
– ослаблять влияние тяговых и тор-
мозных сил на вертикальные нагрузки 
колёс на рельсы и, следовательно, менять 
характер вписывания тележки вагона 
в кривые .
Теоретические и экспериментальные 
исследования [3, 4] подтверждают, что 
для облегчения вписывания тележки 
в кривые её рама должна быть как можно 
больше «развязана» в горизонтальной 
плоскости . На прямых же участках она, 
наоборот, должна быть как можно больше 
«завязана» в плане, чтобы уменьшить 
извилистое движение колёсных пар, 
а следовательно, и поперечные горизон-
тальные силы, износ гребней колёс и вну-
тренней грани головки рельса .
Это противоречие в кинематической 
схеме тележек при движении по кривым 
и прямым участкам может быть разрешено, 
например, путём применения продольных 
и поперечных упругих связей (с их началь-
ной затяжкой) колёсных пар с боковыми 
рамами тележки . При этом угловая жёст-
кость рамы должна составлять примерно 
2000–2200 тсм/рад .
Начальная затяжка учитывает условия 
геометрической неизменяемости положе-
ния колёс относительно боковых рам те-
лежки при движении по прямым участкам 
без набегания гребней колёс на внутрен-
нюю боковую грань головки рельса . При 
движении по кривой с набеганием гребней 
колёс с поперечными ударами о головку 
рельса будут возникать поперечные смеще-
ния колёсных пар, когда внешние силы 
превысят величину начальной затяжки 
упругой связи колёсной пары с боковыми 
рамами тележки . Иными словами, колёс-
ные пары в этом случае получат бóльшую 
свободу перемещений в рельсовой колее 
и легче будут вписываться в кривую с мень-
шими поперечными горизонтальными 
силами и износами гребней колёс и вну-
тренней грани головки рельса .
Для уменьшения поперечных горизон-
тальных сил и износа гребней колёс и вну-
тренней грани головки рельса можно 
применять также упруго-фрикционную 
связь колёсных пар с боковыми рамами 
тележки, имеющей рациональные пара-
метры . Конструктивно связь должна быть 
такой, при которой фрикционная часть 
будет «завязывать» раму тележки в плане 
при движении по прямым и «развязывать» 
при движении по кривым . При этом, чтобы 
избежать ударного набегания гребней ко-
лёс на внутреннюю грань головки рельса, 
во втором случае должна работать только 
упругая часть связи колёсных пар с боко-
выми рамами тележки . При выходе вагона 
из кривой эта часть «выключается» и её 
сменяет фрикционная часть .
В конструкции эксплуатирующихся 
типовых тележек таких связей нет, поэтому 
в кривых силовое взаимодействие колёс-
ных пар с рельсами возрастает, особенно 
при малых скоростях движения (50–
60 км/ч), что приводит к увеличению по-
перечных горизонтальных сил и износу 
гребней колёс и боковой грани головки 
рельса . Эту закономерность подтверждают 
динамические (ходовые) испытания че-
тырёхосных и восьмиосных цистерн [5] .
Основными динамическими показате-
лями в ходе испытаний были коэффициент 
динамической добавки вертикальных сил 
по обрессоренной массе цистерн (надрес-
сорная балка тележек) и поперечная гори-
зонтальная (рамная) сила, передающаяся 
от колёсной пары на раму тележек . Оценка 
производилась, в частности, в кривых ра-
диусами 350 м (S-образная кривая) и 650 м . 
В первом случае возвышение наружного 
рельса составляло 115 мм, длина переход-
ной кривой –  115 м, отвод возвышения 
наружного рельса –  1 мм на метр длины 
переходной кривой, равновесная скорость 
движения –  58 км/ч, максимальная ско-
рость –  80 км/ч, исходя из нормированно-
го непогашенного поперечного ускорения 
0,7 м/с2 . В кривой радиусом 650 м возвы-
шение наружного рельса –  150 мм, длина 
переходной кривой –  150 м, отвод возвы-
шения наружного рельса –  1 мм на метр 
длины переходной кривой, равновесная 
скорость –  90 км/ч, максимальная – 
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120 км/ч, исходя из того же ускорения 
0,7 м/с2 .
Из рис . 1 видно, что до равновесной 
скорости непогашенные поперечные уско-
рения отрицательные, а при скоростях 
движения выше равновесной –  положи-
тельные . При равновесной скорости уско-
рения равны нулю, а характер движения 
цистерн по круговым кривым практически 
такой же, как и по прямым участкам пути .
Из графиков рис . 2 следует, что значения 
коэффициента динамической добавки вер-
тикальных сил у четырёхосной и восьмиос-
ной цистерн отличаются друг от друга не-
значительно . Поэтому можно считать, что 
они меньше предельно допустимых 0,7 м/с2 
по условиям безопасности движения . Сле-
довательно, этот динамический показатель 
указывает на то, что амплитуды и характер 
колебаний в вертикальной плоскости че-
тырёхосной и восьмиосной цистерн практи-
чески одинаковые . Однако теоретические 
расчёты указывают, что при одинаковых 
значениях относительной силы трения 
фрикционных гасителей колебаний и ста-
тического прогиба рессорного подвешива-
ния четырёхосной и восьмиосной цистерн 
коэффициент динамической добавки вер-
тикальных сил у последней на 20–25% 
меньше, чем у четырёхосной, из-за больше-
го количества (в два раза) колёсных пар 
в тележке у восьмиосной цистерны .
Ранее проведенные теоретические ис-
следования и расчёты показали, что наи-
большие значения рамной силы возникают 
от первой (набегающей) по ходу вагона 
колёсной пары первой тележки . Причем 
характерной особенностью измеренных 
в кривых с помощью тензометрических 
проволочных датчиков величин является 
наличие периодически изменяющейся 
динамической и постоянной составляю-
щих рамной силы . Следовательно, рамная 
сила, возникающая в кривых, представля-
ет собой сумму динамической и постоян-
ной её составляющих .
Динамическая составляющая рамной 
силы обусловлена неровностями рельсовых 
нитей в горизонтальной плоскости желез-
нодорожного пути, появляющимися 
по причине того, что в кривых рельсовые 
нити лежат фактически не по проектной 
круговой кривой, а по криволинейному 
многоугольнику . Вследствие этого измене-
ние кривизны и вызывает появление дина-
мической составляющей рамной силы .
Постоянная составляющая рамной си-
лы обусловлена значением непогашенного 
поперечного ускорения при недостатке 
возвышения наружного рельса кривой, 
конструкцией тележек и силами сопротив-
ления установке колёсной пары по радиусу 
круговой кривой . Следовательно, по зна-
чению постоянной составляющей можно 
косвенно судить о влиянии конструктив-
ных особенностей тележек четырёхосной 
и восьмиосной цистерн на угол набегания 
гребня колеса на внутреннюю грань голов-
ки рельса и на их износ .
Четырёхосная и восьмиосная цистерны 
имеют тележки принципиально одинако-
вой конструкции, разница только в нали-
чии соединительной балки у четырёхосной 
тележки, относительно которой поворачи-
ваются в горизонтальной плоскости дву-
хосные тележки при вписывании в кривые . 
Рис. 1. Зависимость 
непогашенного поперечного 
ускорения от скорости 
движения цистерн по кривым 
участкам пути: 1 –  кривая 
радиусом 350 м; 2 –  кривая 
радиусом 650 м.
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Соединительная балка лишь участвует 
в передаче вертикальных сил на двухосные 
тележки, восприятии продольных горизон-
тальных сил и оказывает несущественное 
сопротивление повороту четырёхосной 
тележки при вписывании в кривую . В свя-
зи с этим можно предполагать, что значе-
ния рамной силы у восьмиосной и четырё-
хосной цистерн должны быть практически 
одинаковыми .
Для доказательства этого были опреде-
лены отдельно значения суммарной рам-
ной силы и её постоянной составляющей . 
Из рис . 3 видно, что у четырёхосной 
и восьмиосной цистерн максимальная 
суммарная рамная сила не превышает 
60 кН, что меньше предельно допустимо-
го значения 84 кН по условию устойчиво-
сти колеса от вкатывания гребнем на го-
ловку рельса и по устойчивости железно-
дорожного пути с рельсами типов Р50 
и Р60 от поперечного сдвига по щебёноч-
ному балласту под воздействием рамной 
силы при статической нагрузке от колёс-
ной пары на рельсы 210 кН . При нагрузке 
от 225,6 кН и 245,25 кН предельно допу-
стимое значение рамной силы равно со-
ответственно 94 и 100 кН . При движении 
по кривой радиусом 350 м со скоростями 
40–80 км/ч значения суммарной рамной 
силы у восьмиосной цистерны меньше, 
чем у четырёхосной, на 2,0–5,0 кН . При 
движении по кривой радиусом 650 м 
со скоростями 40–95 км/ч значения сум-
марной рамной силы у обеих цистерн 
практически одинаковые, а при скоростях 
96–120 км/ч суммарная рамная сила у че-
тырёхосной цистерны больше, чем у вось-
миосной, на 5,0–8,0 кН .
Таким образом, и в этом случае суммар-
ная рамная сила у восьмиосной цистерны 
практически такая же, как у четырёхосной .
Из графиков рис . 4 следует, что мини-
мальные значения постоянной составля-
ющей рамной силы по набегающей ко-
лёсной паре наблюдаются при равновес-
ной скорости движения цистерн . Если бы 
постоянная составляющая рамной силы 
зависела только от непогашенного попе-
речного ускорения, то при равновесной 
скорости движения она равнялась бы 
нулю . Но есть ещё и зависимость от сил 
сопротивления вписыванию тележки 
в кривые . Поэтому значения постоянной 
составляющей рамной силы при равно-
весной скорости движения обусловлены 
лишь силами сопротивления вписыва-
нию тележки в кривые . Из рисунка видно, 
что у обеих цистерн постоянные состав-
ляющие практически одинаковы . По их 
величине можно косвенно судить о сте-
пени износа гребней колёс и внутренней 
грани головок рельсов .
ЗАКЛЮЧЕНИЕ
При одинаковых условиях эксплуата-
ции вагонной техники, состояния кривых 
железнодорожного пути, одинаковых па-
раметрах тележек и характеристиках упру-
го-фрикционных связей колёсных пар 
Рис. 2. Максимальные величины коэффициента 
динамической добавки вертикальных сил 
по надрессорной балке тележки при движении 
гружёных цистерн по кривым участкам пути: 
1 и 2 –  четырёхосная цистерна в кривых радиусом 
350 и 650 м, 3 и 4 –  восьмиосная цистерна в кривых 
тех же радиусов.
Рис. 3. Максимальные величины суммарной 
рамной силы по набегающей колёсной паре при 
движении по кривым железнодорожного пути: 
1 и 2 –  четырёхосная цистерна в кривых радиусом 
350 и 650 м, 3 и 4 –  восьмиосная цистерна в кривых 
тех же радиусов.
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с боковыми рамами тележек и фрикцион-
ных клиновых гасителей колебаний у обе-
их цистерн можно ожидать сходный резуль-
тат –  одинаковой степени износ гребней 
колёс и внутренней грани головок рельсов 
при движении по кривым .
Постоянная составляющая рамной си-
лы в основном зависит от непогашенного 
поперечного ускорения, значения которо-
го обусловлены радиусом кривой, возвы-
шением наружного рельса в кривой и ско-
ростью движения цистерн . Что касается 
конструкции тележек, то она не оказывает 
влияния на значения постоянной состав-
ляющей . Доля постоянной составляющей 
рамной силы, обусловленная только непо-
гашенным поперечным ускорением, ори-
ентировочно составляет 70–75% общей её 
величины .
При скоростях движения выше или 
ниже равновесной основную долю суммар-
ной рамной силы имеет тоже её постоянная 
составляющая, которая при движении 
цистерн, например, со скоростью 120 км/ч 
по кривой радиусом 650 м больше, чем 
динамическая составляющая, в 1,7 раза 
у восьмиосной цистерны и в 2 раза –  у че-
тырёхосной . При движении четырёхосной 
и восьмиосной моделей по кривой радиу-
сом 350 м, допустим, со скоростью 89 км/ч 
постоянная составляющая рамной силы 
больше её динамической составляющей 
в 1,2 раза у обеих цистерн .
Эти данные говорят о том, насколько 
важно при конструировании тележек уде-
лять внимание упруго-фрикционным 
связям колёсных пар с боковыми рамами 
тележки и уменьшению сил сопротивления 
вписыванию тележек в кривые, особенно 
малого радиуса .
При движении по кривым с равновес-
ной скоростью основную долю суммарной 
рамной силы составляет её динамическая 
составляющая, как и на прямых участках 
пути с неровностями в горизонтальной 
поперечной плоскости .
К примеру, при движении по кривой 
с радиусом 350 м и равновесной скоростью 
58 км/ч динамическая составляющая рам-
ной силы больше её постоянной составля-
ющей в 3,9 раза у четырёхосной цистерны 
и в 3 раза –  у восьмиосной . При движении 
по кривой с радиусом 650 м и равновесной 
скоростью 90 км/ч динамическая состав-
ляющая больше постоянной в 3,6 раза 
у четырёхосной цистерны и в 2,9 раза – 
у восьмиосной .
Из анализа величин рамной силы выте-
кает, что при одинаковых условиях эксплу-
атации восьмиосных и четырёхосных ци-
стерн, одинаковых нормах содержания их 
ходовых частей и железнодорожного пути 
в кривых расчетные динамические показа-
тели, а также степень износа гребней колёс 
и внутренних боковых граней головок 
рельсов должны быть практически одина-
ковыми .
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Рис. 4. Зависимость постоянной составляющей 
рамной силы по набегающей колёсной паре 
от скорости движения цистерн по кривым 
железнодорожного пути: 1 и 2 –  четырёхосная 
цистерна в кривых радиусом 350 и 650 м, 
3 и 4 – восьмиосная цистерна в кривых тех же 
радиусов. 
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Background. As it is known, when cars are 
moving in curves of railway track, due to centrifugal 
shear force at speeds above the equilibrium, which 
depends on the radius and cant of the outer rail, and 
due to the action of the centripetal force at speeds 
below the equilibrium, there is a redistribution of 
vertical dynamic forces at the tank’s sides, and 
transverse horizontal (frame) forces emerge caused 
by power curve negotiation and track irregularities in 
the transverse horizontal plane. Transverse horizontal 
forces are directed generally toward overloaded 
wheels, thereby increasing their vertical load on rails, 
which contributes to increase in resilience of loaded 
wheel against its rolling in the rail head under the 
influence of transverse horizontal (lateral) forces. 
However, less loaded second wheel will have such a 
resistance to a lesser extent.
When wheel sets of tank cars are not on curve 
radii, wheel flanges climb on inner edge of rail head 
at a certain angle, and this leads to an increase in 
transverse horizontal forces and in wear of wheel 
flanges and of inner edge of rail head. The angle of 
attack of wheel flange on inner edge of the head rail 
depends on design features of the bogie, and of a 
total clearance in axle assemblies in a longitudinal 
direction, which can reach 13–15 mm in operation, 
as well as on resistance forces to curve negotiation: 
the larger are they, the larger is the angle at which 
wheel flange climbs on edge of rail head. Calculations 
and numerous dynamic tests of freight cars stated 
that this angle of attack reaches 1,5о, wherein contact 
area of wheel flange with inner edge of the rail head 
is significantly reduced and there is an increased 
tension and specific friction energy consumption per 
unit of contact area grows.
The contact area is dependent on the connection 
in the horizontal plane of bogie’s side frames with each 
other through bogie bolster and spring group with 
wedge friction shock absorbers; on wheel tread 
profile, parameters of the shape of the rolling surface 
of the rail head, which during operation can vary 
greatly; on ratio of hardness and other mechanical 
characteristics of wheel flanges and wheel rims, rail 
heads, especially hardened; on non-radial installation 
of wheel sets in curves; on coefficient of friction 
between wheel flange and inner edge of the rail head, 
which in hardened wheel rims and rail heads is less 
than in non-hardened.
With increasing connection between bogie’s side 
frames to each other their longitudinal relative 
displacement (overshooting) decreases, which 
reduces the angle of attack of wheel flange on the rail 
head, and consequently increases the contact area of 
wheel flange with the inner edge of the rail head. This 
area is able to grow when used in the construction of 
the bogie radially (following the radius of the curve) of 
installed wheel sets. Unfortunately, these bogies do 
not exist yet.
In two-axle bogies of four-axle tank and four-axle 
bogies of eight-axle tank forces of resistance to curve 
negotiation of bogies are mainly created by friction 
wedge shock absorbers of spring groups, axle and 
pivoted assemblies, side bearers of tank shell and 
bogie, which are closed on one side of the tank when 
driving in a curve. Calculation have shown that when 
the load of wheel sets on rails is of 240 kN torque 
resistance to rotation of the bogie in a curve generated 
by closed side bearers may reach 100–150 kNm, and 
the total guiding force on the wheel flange can reach 
150–160 kN [1].
Besides, resistance forces to bogie’s curve 
negotiation may increase when using constantly 
closed elastic-friction side bearers with partial transfer 
of the vertical load on them (for 20–25 kN) from the 
body. The theoretical and experimental studies have 
shown that in order to make resistance forces caused 
by such side bearers lower, it is necessary to create 
a moment of friction forces on them not above 10–
12 kNm while transmitting from the car body of vertical 
load of 20–25 kN per one side bearer. In this case, 
lateral forces, when wheel flange climbs on inner edge 
of rail head, do not exceed 5–10 kN, which is 
permissible under the terms of a normal bogie’s curve 
negotiation and force interaction between wheel sets 
and rails.
Objective. The objective of the author is to study 
dynamic features of standard tank cars when they are 
moving on curved track sections.
Methods. The author uses general scientific and 
engineering methods, statistics, evaluation approach, 
graph construction.
Results. To reduce horizontal lateral guide forces 
on wheel sets of the car that is driving on curved 
sections of railway track it is necessary to:
– Reduce the horizontal stiffness of rails with 
transverse elastic deformations of rail heads and 
exposed to guide efforts of the wheel flange;
– More accurately determine the rate of 
arrangement and maintenance of outer rail cant in 
curves (accounting for traction and braking forces, 
differentiated assessment of actual speeds of 
different types of cars, etc.);
– Minimize inertial forces and moments of 
inertia forces in the bogie by reducing its sprung 
weight;
– Optimize rigidity values of the horizontal 
transverse links of axle units with bogie’s frame and 
of bogie with the car body;
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ABSTRACT
Nature of interaction of wheel sets of four-axle 
and eight-axle tank cars with rails when driving in 
curves of railway track is considered, including 
specifics of longitudinal and transverse elastic ties 
of wheel sets with bogie’s side frames. The results 
of dynamic performance studies (coefficient of 
dynamic addition of vertical forces on sprung weight 
and transverse frame force) of tank cars in curves 
with radii of 350 and 650 m are provided. It follows 
that eight-axle tank car design under the terms of 
traffic safety from the point of view of dynamics is at 
the same level as a four-axle one, therefore, can be 
used without restriction on all railways under the 
same rules of maintenance for undercarriages of tank 
cars of both types.
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– Reduce the value of initial moments of the 
resistance forces to turn of the bogie with respect to 
the car body, which depend on rotation angles, wear 
of friction surfaces of center plate arrangement and 
side bearers at their closure;
– Weaken the influence of traction and braking 
forces on vertical loads of wheels on rails, and 
therefore change the nature of car’s bogie curve 
negotiation.
The theoretical and experimental studies [3, 4] 
have shown that in order to facilitate curve negotiation 
of the bogie its frame should be as much as possible, 
«unfastened» in the horizontal plane. On straight 
sections on the contrary, it should be as much as 
possible «fastened» in the plan to reduce twisting 
movement of wheel sets and hence horizontal 
transverse forces, wear of wheel flanges and inner 
edge of the rail head.
This contradiction in the kinematic scheme of 
bogies when driving on curves and straight sections 
may be solved, for example, by the use of 
longitudinal and transverse elastic ties (with their 
initial tightening) of wheel sets with bogie’s side 
frames. The angular stiffness of the frame should 
be about 2000–2200 tfm / rad.
Initial tightening takes into account the conditions 
of geometric unchangeability of position of wheels 
relative to bogie’s side frames truck when driving on 
straight sections without climbing of wheel flanges on 
inner side edge of the rail head. When driving in a 
curve with climbing of wheel flanges with transverse 
attacks on rail head lateral displacement of wheel sets 
will arise when external forces exceed the amount of 
initial tightening of elastic tie of wheel set with bogie’s 
side frames. In other words, wheel sets in this case 
will have a greater freedom of movement in the rail 
track and will fit easily into a curve with smaller 
transverse horizontal forces and wear of wheel flanges 
and inner edge of the rail head.
To reduce transverse horizontal forces and wear 
of wheel flanges and inner edge of the rail head 
elastic-frictional connection of wheel sets with bogie’s 
side frames having rational parameters can be also 
used. Structurally, the connection must be one in 
which friction part will «fasten» bogie’s frame in the 
plan when driving on straight sections and «unfasten» 
when driving along curves. At the same time, to avoid 
the shock climbing of wheel flanges on the inner edge 
of the rail head, in the latter case only elastic part of 
the connection of wheel sets with bogie’s side frames 
should work. When the car is leaving the curve, this 
part «turns off» and it is replaced with the friction part.
In constructions of typical bogies there are no 
such connections, therefore, in curves force 
interaction of wheel sets with rails increases, 
especially at low speeds (50–60 km / h), increasing 
horizontal transverse forces and wear of wheel flanges 
and the lateral edge of the rail head. This pattern is 
confirmed by dynamic (running) tests of four-axle and 
eight-axle tank cars [5].
The basic dynamic performance in the tests was 
shown by coefficient of dynamic addition of vertical 
forces for sprung weight of tanks (bolster of bogies) 
and transverse horizontal (frame) force, transmitted 
from the wheel set on the frame of bogies. The 
estimation was made, in particular, for curves with 
radius of 350 m (S-shaped curve) and 650 m. In the 
first case, cant of the outer rail was 115 mm, the length 
of the ease curve was 115 m, retraction of cant of the 
outer rail was 1 mm per meter length of the ease curve, 
equilibrium speed – 58 km / h, the maximum speed – 
80 km / h, based on the normalized unextinguished 
transverse acceleration of 0,7 m / s2. In the curve with 
radius of 650 m cant of the outer rail was of 150 mm, 
length of ease curve was   150 m, retraction of cant of 
the outer rail was 1 mm per meter length of the ease 
curve, the equilibrium speed –  90 km / h, the 
maximum –  120 km / h, based on the same acceleration 
of 0,7 m / s2.
Pic. 1 shows that under the equilibrium speed 
unextinguished transverse accelerations are negative, 
and at speeds higher than the equilibrium those 
acceleration rates are  positive. When the equilibrium 
speed acceleration is zero, and the nature of the 
movement of tank cars in circular curves is almost the 
same as on straight sections of the track.
The graphs in Pic. 2 show that the value of the 
coefficient of dynamic addition of vertical forces in 
four-axle and eight-axle tanks differ slightly. Therefore, 
we can assume that they are less than the maximum 
permissible 0,7 m / s2 under the terms of traffic safety. 
Therefore, this dynamic indicator points out that the 
amplitude and the character of oscillations in a vertical 
plane of four-axle and eight-axle tanks are practically 
Pic. 1. Dependence of 
unextinguished transverse 
acceleration on the speed of tank 
movement on curved sections of 
the track: 1 –  curve with radius 
of 350 m; 2 –  curve with radius 
of 650 m.
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identical. However, theoretical calculations indicate 
that for the same values of relative friction force of 
friction dampers and static deflection of spring 
suspension of four-axle and eight-axle tank cars 
coefficient of dynamic addition of vertical forces in the 
latter is 20–25% less than that of four-axle one due 
to more (twice more) wheel sets in the bogie of the 
eight-axle tank car.
Earlier theoretical studies and calculations have 
shown that the highest values of the frame force arise 
from the first (climbing along the car) wheel set of the 
first bogie. Moreover, a characteristic feature of 
values measured in curves using wire strain gauge 
sensor is the existence of periodically changing 
dynamic and constant components of the frame force. 
Consequently, the frame force arising in the curve is 
the sum of its dynamic and constant components.
The dynamic component of the frame force is 
conditioned by unevenness of rails in the horizontal 
plane of the railway track, appearing due to the fact 
that in curves rails are actually located not on the 
design circular curve, but on the curved polygon. 
Because of this change in curvature causes the 
emergence of dynamic component of the frame force.
The constant component of the frame force is 
conditioned by the value of unextinguished transverse 
acceleration at the lack of cant of the outer rail of the 
curve, design of bogies and resistance forces to the 
installation of the wheel set on the radius of the circular 
curve. Consequently, according to the value of 
constant component it is possible to indirectly judge 
on the impact of design features of bogies of four-axle 
and eight-axle tank cars on an angle of attack of a 
wheel flange on the inner edge of the rail head and 
their wear.
Four-axle and eight-axle tanks have bogies of 
basically the same design, the only difference is the 
presence of connecting beams in four-axle bogie, in 
relation to which two-axle bogies in case of curve 
negotiation are rotated in the horizontal plane. Span 
bolster is involved only in the transmission of vertical 
forces on two-axle bogies, in the perception of 
longitudinal horizontal forces and provides 
insubstantial resistance to rotation of four-axle bogie 
at curve negotiation. In this connection, we can 
assume that the value of the frame force in eight-axle 
and four-axle tank should be substantially the same.
To prove this the values of total frame force and 
its constant component have been identified 
separately. Pic. 3 shows that for a four-axle and 
eight-axle tank car maximum total frame force does 
not exceed 60 kN, which is less than the maximum 
permissible value of 84 kN in conformity with the 
condition of wheel stability against rolling into by a 
wheel flange on the rail head and with the stability of 
rail track with rails type R50 and R60 on the 
transverse shift ballast stone under the influence of 
frame force under static load from wheel set on rails 
of 210 kN. At a load from 225,6 kN to 245,25 kN the 
maximum permissible value of frame force is equal 
to, respectively, 94 and 100 kN. When driving in a 
curve with a radius of 350 meters at speed 40–
80 km / h, value of the total frame force in eight-axle 
tank is smaller than that in a four-axle one, by 2,0–
5,0 kN. When driving on a curve with a radius of 650 m 
at speeds of 40–95 km / h values of the total frame 
force in both tank cars are practically identical, and 
at speeds of 96–120 km / h total frame force in the 
four-axle tank is more than in the eight-axle one by 
5,0–8,0 kN.
Thus, in this case, the total frame force of eight-
axle tank is almost the same as that of a four-axle one.
The graphs in Pic. 4 show that the minimum values 
of the constant component of the frame force on 
climbing wheel set are observed at equilibrium speed 
of tank car movement. If the constant component of 
the frame forces depends only on the unextinguished 
transverse acceleration, then at the equilibrium speed 
it will be equal to zero. But there is also a dependence 
on resistance forces to bogie’s curve negotiation. 
Therefore, the values of the constant component of 
the frame force at the equvilbrium speed are 
conditioned only by resistance forces to bogie’s curve 
negotiation. The picture shows that in two tank cars 
constant components are almost identical. According 
to their value it is possible to indirectly judge on the 
degree of wear of wheel flanges and the inner edge 
of rail heads.
Conclusion. Under the same operating conditions 
of cars, state of curves of railway track, the same 
parameters of bogies and characteristics of elastic-
friction relations of wheel sets with side frames of 
bogies and friction wedge dampers in both tanks the 
similar result can be expected referring to wear of 
wheel flanges and the inner edge of the rail head when 
driving on curves of the same degree.
The constant component of the frame force 
depends mainly on the unextinguished transverse 
acceleration, the values of which are conditioned by 
the curve radius, cant of the outer rail in a curve and 
the speed of movement of tank cars. As for the 
construction of bogies, it does not affect the value of 
the constant component. The share of the constant 
component of the frame force caused only by 
unextinguished transverse acceleration, is 
approximately 70–75% of its total value.
Pic. 2. The maximum value 
of the coefficient of dynamic 
addition of vertical forces on 
bolster of the bogie’s while 
laden tanks driving along curved 
track sections: 1 and 2 –  four-
axle tank in curves with a radius 
of 350 and 650 m, 3 and 4 –  
eight-axle tank in the curves of 
the same radius.
 7 
 
 
 
Pic. 2. The maximum value of the coefficient of dynamic addition of vertical 
forces on bolster of the bogie’s while laden tanks driving along curved track sections: 
1 and 2 – four-axle tank in curves with a radius of 350 and 650 m, 3 and 4 – eight-
axle tank in the curves of the same radius. 
 
Earlier theoretical studies and calculations have shown that the highest values 
of the frame force arise from the first (climbing) along the car of the wheel set of the 
first bogie. Moreover, a characteristic feature of measured in curves using wire strain 
gauge sensor values is the existence of periodically changing dynamic and constant 
components of the frame force. Consequently, the frame force arising in the curve is 
the sum of its dynamic and constant components. 
The dynamic component of the frame force is conditioned by unevenness of 
rails in the horizontal plane of the railway track, appearing d e to the fact that in 
curves rails are actually located not on the design circular curve , but on the curved 
polygon. Because of this change in curvatur  causes the emergence of dynamic 
component of the frame force. 
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At speeds above or below the equilibrium the 
major share of the total frame force is also owned by 
its constant component, which when tank cars are 
driving, for example, at a speed of 120 km / h in a 
curve of 650 m radius is greater than the dynamic 
component, by 1,7 times in eight-axle tank and by 2 
times in four-axle tank. When driving four-axle and 
eight-axle models in curve with a radius of 350 m, for 
example, at a speed of 89 km / h the constant 
component of the frame force is greater than its 
dynamic component by 1,2 times in both tanks.
These data suggest the importance during 
designing bogies to pay attention to the elastic-friction 
relations of wheel sets with bogie’s side frames and to 
reduce resistance forces to bogie’s curve negotiation, 
especially of small radius.
When driving in curves, as well as on straight 
sections with irregularities in the horizontal transverse 
plane, at the equilibrium speed, the most important 
part of the total frame force is due to its dynamic 
component.
For example, when driving in a curve with a radius 
of 350 m and at equilibrium speed of 58 km / h the 
dynamic component of the frame force is more than 
its constant component by 3,9 times for the four-axle 
tank and by 3 times for eight-axle tank. When driving 
in a curve with 650 m radius and at equilibrium speed 
of 90 km / h dynamic component is more than the 
constant by 3,6 times in four-axle tank and by 2,9 times 
in eight-axle tank.
From the analysis of the values of the frame force it 
is clear that under the same conditions of operation of 
four-axle and eight-axle tank cars, the same rules of 
maintenance of their chassis and railway track in curves, 
design dynamic performance, as well as the degree of 
deterioration of wheel flanges and the inner edges of the 
rail heads should be almost identical.
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of the frame force on climbing wheel set are observed at equ
ilibrium speed of tank 
movement. If the constant component of the frame forces 
depends only on the 
unextinguished transverse acceleration, then at the equilibrium
 speed it will be equal 
to zero. But there is also a dependence on resistance for
ces to bogie’s curve 
negotiation. Therefore, the values of the constant component o
f the frame force at the 
equvilbrium speed are conditioned only by resistance for
ces to bogie’s curve 
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Pic. 4. Dependence of the constant 
component of frame force on climbing 
wheel set on the speed of movement of 
tanks on the railway track curves: 1 and 
2 –  four-axle tank in curves with a radius 
of 350 and 650 m, 3 and 4 eight-axle 
tank in curves of the same radii.
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